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Resumo

Este trabalho descreve o projeto e a construcdo de uma bancada de testes
para sistemas de freio a disco automotivo visando o estudo do problema de
squeal noise, que € um tipo de ruido. O problema de ruidos em freios vem de
longa data e ainda hoje nao foi resolvido pela industria do setor automotivo.
Além de ser um ruido irritante para o ouvido humano, a ocorréncia de ruido
muitas vezes passa a sensacao de inseguranca, 0 que na maioria das vezes,
ndo € verdade. A emissdo de ruidos quase nunca tem efeito sobre o
desempenho do sistema de freios. Ruidos sdo causados pela vibracdo de uma
estrutura e quando a estrutura do sistema de freio a disco de um veiculo vibra
em determinadas freqléncias pode surgir o tipo de ruido denominado squeal
noise. Um dos principais objetivos deste trabalho é o de se desenvolver uma
bancada de testes relativamente simples, barata e eficiente para o estudo de
squeal noise. A bancada deve simular de forma a mais real possivel as
condi¢des de funcionamento do conjunto de freio, considerando os esforcos,
velocidades, massas, etc. Com a utilizacao da bancada poderao ser avaliadas
as causas da ocorréncia de ruidos e assim, poderdo surgir alternativas de

solucédo para o problema.



Abstract

This work describes the project and the construction of a testing bench of
automotive disc brake systems aiming to study the squeal noise problem. The
noise in brakes is a long time problem and has not been solved by the
automotive industry yet. Besides being an annoying noise for the human ear, it
might give a sensation of insecurity, which is not real most of time. The noise
emission almost never has influences on the brake system performance. Noises
are generated by the vibration of a structure and when the disc brake system
structure brandishes with determinated frequencies the so called squeal noise
may appear. One of the main aims of this work is to develop a testing bench
relatively simple, cheap and efficient to study the squeal noise. The bench must
simulate the running conditions of the brake assembly as real as possible,
considering the stresses, velocity, mass and other parameters. With the bench
utilization it might be possible to understand the causes of the noise and thus

evaluate alternatives to solve such problem.
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1- Introducao

A ocorréncia de ruidos em sistemas de freio a disco € um problema
comum encontrado na industria automotiva. Apesar de muitas vezes nao
apresentar risco nenhum para o usuario do veiculo, o ruido pode causar a
sensacao de inseguranca, desconforto, além de ser um barulho bastante
irritante.

A principal meta deste presente trabalho é realizar o projeto e a
construcdo de uma bancada de testes para sistemas de freio a disco, visando
estudar em detalhes o problema de ruidos. A bancada de testes, que é uma
espécie de dinamdmetro inercial, pode ajudar a avaliar as causas da ocorréncia
de ruidos e assim dar suporte a futuras propostas de solucéo para o problema.

Outra importante meta da construcdo do dinamémetro inercial é,
futuramente, utilizar os resultados das andlises de ruido e compara-los com
dados relativos a pastilhas de freios. Pode-se assim chegar a uma relacao

entre caracteristicas da pastilha de freios e a ocorréncia de ruidos.
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2- Sistemas de Freio a Disco

Sistemas de freio a disco sdo amplamente utilizados em automdveis,
caminhdes, trens, etc. e possuem a importante missao de parar estes veiculos
com seguranca e precisao. A maioria dos automoveis utilitarios de pequeno
porte utiliza um sistema de freio a disco nas rodas dianteiras e alguns
automoéveis de médio e grande porte possuem freio a disco nas quatro rodas.
O sistema de freio a disco de automoéveis possui basicamente os seguintes
componentes:

Disco de freio

Pinca

Pastilhas de freio

Cilindro mestre

Servo-Freio

O disco de freio é a peca que gira solidaria ao cubo da roda. E nele que
serdo aplicadas forcas normais, através das pastilhas de freio. As forcas
normais, por sua vez, geram o atrito necessario para que ocorra a frenagem. O
disco de freio é ilustrado na figura 1.

A pinca é a peca que contém as pastilhas de freio e um pistdo que faz
com que ocorra 0 movimento que produz a frenagem. O pistdo da pinga é

acionado hidraulicamente pelo fluido de freio. A pinga € mostrada na figura 2.
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Figura 1 - Disco de freio

Figura 2 - Pinca

A figura 3 mostra o cilindro mestre. E o cilindro mestre, que pressiona o
fluido de freio (dentro de um circuito fechado) para o acionamento do pistdo e o
consequente acionamento das pastilhas de freio. O cilindro mestre, por sua
vez, é acionado pelo servo-freio, que tem a fungcdo de dar mais conforto ao
motorista, fazendo com que este ndo precise aplicar um grande esfor¢o para

frear o veiculo. Basicamente, o servo-freio € um dispositivo que possui duas



12

camaras internas separadas por um diafragma, que contém uma haste para
acionar o cilindro mestre. Ambas as camaras possuem pressao menor do que
a pressao atmosférica. Essa baixa pressdo é conseguida com auxilio da
sucgao de ar do motor. Quando o motorista pisa no pedal de freio, este aciona
o servo-freio e entdo uma valvula € aberta, permitindo a passagem de ar a
pressao atmosférica para dentro de uma das camaras. Assim, a camara que se
encheu de ar fica com uma pressao maior do que a pressao da outra camara e
entdo empurra o diafragma que contém a haste que ira acionar o cilindro
mestre [5].

E isso que explica o fato de que aplicando uma pequena forga sobre o
pedal, é possivel parar um veiculo de uma tonelada a 100 km/h. O servo-freio é
mostrado na figura 4.

O tipo mais comum de freios a disco é o que possui a pinga flutuante

com um unico pistao, e este tipo serd utilizado na bancada de testes.

Figura 3 - Cilindro mestre
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Figura 4 - Servo freio [5]

AD2000 How Stulf Warks

Figura 5 - Conjunto disco de freio e pinca [6]

2.1- Funcionamento

Antes de explicar o modo de funcionamento basico de um sistema de
freio a disco, serd ilustrada a montagem tipica de um sistema com pinga

flutuante.



14

Finga

Pastilhas de Freio

Disco de Freio

Figura 6 - Esquema de montagem tipico [6]

A explicagdo do funcionamento basico do sistema de freios sera

baseada na figura 6, a seguir:

Apply Brake

Figura 7 - Funcionamento do sistema de freios [6]

Ao acionar o pedal (A), a haste do pedal empurra o pistdo do cilindro

mestre (B) que por sua vez tenta comprimir o fluido de freio existente ao longo
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de toda a tubulacdo (C). Sendo o fluido de freio um meio que pode ser
considerado incompressivel para esta analise, este transmite a pressao para o
pistdo (D) que entdo empurra a pastilha de freio (E) contra o disco de freio (G)
gerando a friccdo necessaria para cessar 0 movimento de rotagdo do disco. E
importante perceber que ao mesmo tempo em que o pistdo é empurrado contra
o disco, a pinca é empurrada em sentido contrario fazendo com que a outra
pastilha, que é solidaria a pinca, encoste no disco de freio.

Esta forma de construcédo possui um mecanismo de auto-ajuste, fazendo
com que ambas as pastilhas sejam empurradas contra o disco de freio com

uma forga praticamente igual em ambos os lados.
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3- Fundamentos Teodricos da Ocorréncia de Ruidos

A vibracdo de uma estrutura gera ondas de pressao ao redor da mesma.
Estas ondas de pressdo sdo conhecidas como som. O som possui uma
freqiéncia de vibracdo, dada em hertz (Hz) que é responsavel pelos timbres
grave (para freqiiéncias mais baixas) e agudo (para freqliéncias mais altas). A
intensidade do som é mensurada em decibéis (dB).

A energia envolvida no transporte do som é geralmente muito pequena.
Praticamente toda a energia dissipada pelo sistema de freios de um automével
¢é dissipada na forma de calor, e uma parcela minima, quando comparada com
a energia térmica, é responsavel pela emissdo de ruidos. No entanto, essa
parcela é responsavel pelo ruido extremamente desconfortavel gerado pelo
sistema de freio.

Uma pessoa normal é capaz de ouvir sons com freqtiéncias que variam
de 20 a 20000 Hz [2], sendo que a faixa de freqléncias na qual o ouvido
humano é mais sensivel varia entre 2000 a 4000 Hz. Os ruidos gerados pela
vibragdo dos componentes do sistema de freio cobrem toda essa faixa de
freqiéncias audiveis para o ser humano, sendo portanto, um importante
problema a ser resolvido.

Existem freqUéncias de vibragdo nas quais a estrutura vibra com maior
amplitude. Essas freqléncias sao conhecidas como freqiéncias de
ressonancia, e as maneiras de vibrar da estrutura sdo conhecidas como os
modos de vibrar da estrutura. O formato da estrutura é um fator bastante
influente no modo de vibrar da mesma. O entendimento da ocorréncia de

ressonancia é fundamental, pois este fato esta intimamente ligado a producéao
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de ruidos [1]. Isso leva a pensar em uma das principais alternativas para
resolver o problema de ruidos em sistemas de freio que é a introducao de um
amortecimento para a vibragdo dos componentes na interface pastilha — disco
de freio [1]. Amortecendo o sistema, retira-se energia do mesmo e assim, a
producao de ruidos pode ser minimizada.

Ha um aspecto conflitante relacionado com o desempenho do sistema
de freios e a reducao de ruidos. A friccdo é fundamental para a frenagem. Ela
esta relacionada com o atrito entre a pastilha e o disco de freio e este atrito
gera vibracdo dos componentes, que por sua vez gera o ruido. Assim, o
processo de reducao de ruido deve ser feito de forma que as caracteristicas de
desempenho do freio ndo sejam afetadas.

A ocorréncia do squeal noise é mais comum em situagdes de parada do

veiculo, como a parada em semaforos ou a parada para estacionamento.

3.1- Classificacao dos Ruidos

Os ruidos resultantes da vibragdo do sistema de freio podem ser
classificados em basicamente dois tipos [1]:
e Ruidos de baixa freqiéncia — englobam faixas de freqiéncia que
variam de 100 a 1000 Hz.
e Ruidos do tipo squeal noise — englobam freqiéncias acima de
1000 Hz.
Os ruidos do tipo squeal noise, por sua vez, sao divididos em duas

categorias:
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e Squeal noise de baixa freqiiéncia — que engloba freqiiéncias de 1
a7 kHz
e Squeal noise de alta frequiéncia — que engloba frequiéncias de 8 a

16 kHz.

Como visto anteriormente, o ouvido humano é mais sensivel a sons que
possuem freqliéncia entre 2000 a 4000 Hz. Assim, o squeal noise de baixa

freqUéncia é considerado o tipo mais irritante de ruido para o ser humano.
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4- A Bancada de Testes

A bancada de testes deve ser projetada para representar de forma mais
realista possivel a situacao real de funcionamento do sistema de freios. Isso é
necessario devido ao fato de que a ocorréncia de ruidos esta intimamente
ligada a vibragcdo dos componentes do sistema de freios como apresentado
anteriormente.

Poderia se pensar em fazer um modelo em escala para avaliar o
problema de ruidos. Um modelo em escala poderia ser utilizado com grandes
chances de sucesso quando aplicado ao estudo de friccdo ou analises de
superficie, por exemplo. Porém, quando se trata do estudo de squeal noise, a
geometria do sistema tem vital importancia. Um modelo em menor escala nao
forneceria as mesmas freqiiéncias de ressonancia que um modelo em escala
real e assim nao haveriam resultados satisfatérios [2].

Pelos motivos apresentados anteriormente, a bancada sera construida
utilizando-se pecas originais de um automével de passeio de pequeno porte. O
sistema de freios escolhido para ser estudado faz parte do automoével
Volkswagen Gol, com disco sélido. Tal escolha levou em conta o baixo custo
dos componentes e a facilidade de obtencao das pecas por ser o Gol um carro
popular de grande aceitacdo no mercado.

A bancada representara o conjunto do sistema de freio a disco dianteiro

esquerdo do veiculo Volkswagen Gol.



20

4.1- Modelo Esquematico

A figura 8 apresenta um modelo esquemético da bancada a ser

construida.

JOsE] 11
Acionamento do freio x
o o |
10 8
3
1 -
2 2 e

Figura 8 - Desenho esquematico da bancada de testes

Os itens apresentados na figura 8 sao:
1- Motor Elétrico

2- Mancais de Rolamento

3- Disco de Inércia

4- Acoplamento Flexivel

5- Junta Homocinética

6- Disco de Freio

7- Pinca (com as pastilhas de freio)
8- Tubulacao do Sistema Hidraulico

9- ManOmetro
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10- Cilindro Mestre
11- Reservatorio do Fluido de Freio

12- Torre de Suporte da Pinga, Rolamento, Eixo e Cubo da Roda.

4.2- Componentes

O item anterior apresentou os principais componentes que farao parte da
bancada de testes. Este item ird descrever sucintamente o papel desses
componentes e a importancia de cada um deles.

e Motor Elétrico: O motor elétrico sera utilizado para promover a rotacao
do disco de freio. Sera dimensionado para conseguir fornecer o torque
necessario para girar o disco de inércia e a rotacao desejada.

e Mancais de Rolamento: os mancais tém a funcao de suportar a carga do
disco de inércia.

e Disco de Inércia: Este componente tem a funcao de simular a massa do
veiculo que deve ser desacelerada. Deve ser dimensionada para
fornecer a energia cinética correspondente a parcela da energia cinética
do veiculo que atua sobre uma das rodas dianteiras.

e Acoplamento Flexivel: Este componente sera necessario para acomodar
possiveis desvios com relacdo a concentricidade dos eixos.

e Junta Homocinética, Disco de Freio, Pin¢a, Tubulacdo do Sistema
Hidraulico, Cilindro Mestre, Reservatorio do Fluido de Freio: Estes
componentes serdo utilizados de maneira idéntica e com a mesma

funcdo que possuem quando utilizados em automoveis.
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e Manémetro: Um mandmetro sera colocado ao longo da tubulacdo da
linha hidraulica do sistema de freio para a indicacao da pressao da linha.
Este é um parédmetro importante que sera utilizado na fase de testes e
analise de resultados.

e Torre de Suporte: Esta peca tem a funcao de sustentar a pinca, o disco
de freio, o rolamento e o cubo da roda nas posicdes corretas para o
funcionamento do sistema de freio. Num automével, essa peca também
tem acoplados o amortecedor e a mola, componentes do sistema de

suspensao do veiculo.

Todos os componentes anteriormente descritos serdo montados sobre
uma base rigida, que sera composta basicamente por vigas U soldadas entre si
de maneira a possuir apoios firmes nas principais posicdes como o assento dos
mancais de rolamento e da torre de suporte.

Uma observacao deve ser feita sobre o disco de inércia que sera
utilizado na bancada. Inicialmente, sera construida uma bancada preliminar,
com um disco de inércia menor do que o que seria utilizado numa condicao
ideal de simulagédo das condicdes reais de operacao. Isso sera feito para que
se possa visualizar algum tipo de problema néo previsto como uma possivel
vibracdo excessiva da bancada, por exemplo. Assim, com a bancada
preliminar, sera possivel adquirir uma nocao real dos cuidados principais a
serem tomados para a posterior adaptacdo da bancada para que esta possa
simular as condicdes reais de operacdo de um sistema de freios.

Na bancada de testes, serdo utilizados equipamentos de medicdo como

microfones para que se possa medir o nivel de ruido (freqiéncia e intensidade)
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emitido a cada teste. Assim, pode-se correlacionar dados como o nivel de
ruido, pressdo aplicada ao sistema de freios, temperatura do disco de freio,

rotacao do disco de freio, etc.
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5- Dimensionamento de Componentes

Esta secdo do trabalho apresentara a etapa de dimensionamento de
componentes como o disco de inércia, os mancais de rolamento, o motor
elétrico, e as chavetas que serdo utilizadas na transmissao de torque entre os

componentes da bancada.

5.1- Dimensionamento do Disco de Inércia

O disco de inércia que fara parte da bancada de testes deve ser
idealmente projetado para fornecer uma energia equivalente a parcela da
energia cinética de um veiculo em movimento que é dissipada pelo conjunto
dianteiro esquerdo do sistema de freios quando este é acionado. Na bancada
de testes que sera inicialmente construida, o disco de inércia serd menor do
que o que seria considerado ideal por motivos ja explicados anteriormente no
item 4.2 deste trabalho.

A energia cinética de um veiculo pode ser calculada pela seguinte

expressao:

Onde:
E_ = Energia cinética do veiculo [J]
m = Massa do veiculo [kg]

v = Velocidade do veiculo [m/s]



25

Pode-se imaginar uma situacao onde a energia cinética do veiculo é
dissipada de maneira uniforme em cada um dos quatro conjuntos do sistema
de freio do veiculo, presentes em cada uma das quatro rodas do veiculo.
Nesse caso, a energia cinética dissipada por cada conjunto durante o processo
de frenagem seria a energia cinética do veiculo dividida por quatro. Na
realidade, a parcela da energia cinética do veiculo dissipada pelo conjunto
dianteiro do sistema de freios € maior do que a do sistema traseiro, devido a
transferéncia de peso que ocorre durante a frenagem. Porém, por hora é
suficiente admitir que a energia cinética do veiculo é dissipada uniformemente.

Assim, pode-se dizer que idealmente, o disco de inércia deve fornecer
uma energia cinética igual a energia cinética do veiculo em movimento dividida

por quatro. A energia cinética de um disco girando ao redor de seu eixo é dada

por:
J- -’
Ecdixm = 2 (2)
onde:
E ,...= Energia cinética do disco [J]

J = Momento de inércia do disco [kg*m?3]

w = Velocidade angular [rad/s]

Idealmente, E.

cdisco —

7”, conforme assumido anteriormente. Assim, das

equacoées (1) e (2) tem-se:
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Mas v=w-r, com r igual ao raio externo do pneu do veiculo expresso
em metros. E importante lembrar que esta sendo considerado que os quatro
pneus do veiculo sdo iguais e, portanto, possuem o mesmo raio. Assim a

equacao (3) pode ser modificada e fica da forma:

m-w-r* J-a
8 2 &

Como as velocidades angulares do pneu do veiculo e do disco de inércia
sao iguais, estes se cancelam. Isolando 0 momento de inércia do disco em (4)

tem-se:

J=— (5)

Com a expressao (5), pode-se calcular o momento de inércia que o
disco de inércia deve ter. Assumindo uma massa de 950 kg para o veiculo e
um pneu com raio de 0,28885m, 0 momento de inércia necessario para o disco
seria de 19,81 kg*m?2. Este valor é bastante elevado e um disco que possuisse
esse valor como momento de inércia teria um peso com valores entre 100 e
200 kg, dependendo da configuracdo geométrica do disco. Além das
dificuldades de transporte de uma peca com este peso, ha também o aspecto
de seguranca. Uma peca com estes altos valores de massa girando pode se
tornar perigosa, e necessita de alguma forma de protecdo ao usuario da
bancada de testes.

E para contornar estes problemas, e ter uma visdo mais real dos
problemas que podem vir a aparecer na bancada de testes, que sera feito um
disco de inércia menor do que o considerado ideal.

O disco de inércia que fara parte da bancada tera um peso tal que uma

pessoa consiga carrega-lo. Obviamente este disco de inércia ndo fornecera a
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energia ideal para efetuar os testes, mas servira perfeitamente para que seja
possivel visualizar alguns possiveis problemas que seriam muito maiores caso
estivesse sendo utilizado um disco de inércia maior. Dessa maneira, chegou-se
a um disco de inércia feito de aco SAE1020 que tera em torno de 25kg e tera
uma configuracdo geométrica conforme mostrada na figura 9, que possui

algumas cotas em milimetros.
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Figura 9 - Configuracio geométrica do disco de inércia

Este disco de inércia projetado possui um momento de inércia de
aproximadamente 0,622 kg*m?2. Este valor corresponde a 3,13% do valor
considerado ideal, conforme apresentado nos paragrafos anteriores deste

trabalho.
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O disco de inércia fabricado pode ser visualizado na figura 10.

Figura 10 - Disco de inércia fabricado

5.2- Dimensionamento do Motor Elétrico

Com o dimensionamento do disco de inércia pode-se avaliar o momento
de inércia equivalente de tudo o que o motor elétrico tera que acelerar, fazendo
0s componentes adquirirem o movimento de rotagdo. O valor exato do
momento de inércia equivalente é dificil de ser obtido, pois a andlise das pecgas
ja existentes ndo é tdo simples. Porém, com auxilio de programas CAD/CAE
existentes atualmente, foi possivel estimar com razodvel precisdo os valores

dos momentos de inércia de cada componente individualmente e a seguir
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encontrar o momento de inércia equivalente do conjunto que ird compor a
bancada de testes.

Apesar do fato de que primeiramente serda construida a bancada
preliminar, com disco de inércia menor, o motor elétrico sera dimensionado
com base no disco de inércia considerado ideal. Assim, o motor podera ser
utilizado futuramente com o disco de inércia ideal sem a necessidade de troca
de motor, o que implicaria em maiores custos.

O momento de inércia equivalente de tudo o que sera movimentado pelo
motor tem um valor aproximado de 25 kg*m2. Os componentes terdo uma
rotacdo maxima de aproximadamente 500RPM, que é a rotacdo da roda do
veiculo com o mesmo a uma velocidade de 54 km/h, considerando um raio
externo do pneu de 0,28885 m, que €& correspondente ao pneu original de
fabrica do veiculo Volkswagen Gol. Assim, consultando diversas curvas de
torque de motores elétricos foi escolhido o motor elétrico trifasico da WEG IP55
W21 de 4cv de poténcia e 4 pbdlos com inversor de freqiiéncia para o controle
da rotacdo. O torque que pode ser fornecido pelo motor nas rotagdes de 0 a
500RPM é de aproximadamente 43,1 Nm. Assim seria possivel acelerar todo o
conjunto de componentes da bancada (e ainda considerando o disco de inércia
ideal) em aproximadamente 30 segundos. Este é um tempo razoavel e
perfeitamente viavel para a realizacao dos testes. Considerando que na maioria
dos testes a rotacdo final da bancada sera menor que 500 RPM, o tempo de
aceleracao dos componentes sera menor que 30 segundos.

Para a bancada preliminar, com disco de inércia menor, o tempo
necessario para acelerar os componentes até uma rotagcdo de 500 RPM é de

apenas 3,6 segundos.
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Os dados do motor elétrico citado [7], assim como os desenhos com
dimensbes do motor estdo contidos na secdao de anexos ao final deste
documento (Anexos A, B, C e D).

Na figura 11 é apresentado o motor elétrico que sera utilizado na
bancada e na figura 12 é apresentado o inversor de freqiéncia que sera

utilizado para controle do motor elétrico, além da botoeira de protegdo do motor

e do inversor de freqliéncia contra possiveis picos de corrente elétrica.

Figura 11 - Motor elétrico

Figura 12 - Inversor de freqiiéncia e botoeira de protecao
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O eixo que suportara o disco de inércia e transmitird o torque advindo do

motor elétrico foi dimensionado a fadiga, utilizando-se o critério de Goodman.

Nao é de interesse deste trabalho dar enfoque a explicacao tedrica sobre os

fundamentos tedricos envolvidos na aplicacdo do critério de Goodman. Tais

explicacoes podem ser encontradas na referéncia [8].

O dimensionamento do diametro do eixo é obtido com a expressao

mostrada a sequir:

32-N, |l M,F +075(k, T) . J,, -, F +0.75-(k,, T, )

T Sf S

ut

onde:

d = Diametro do eixo

N, = Coeficiente de seguranca a fadiga
ki, ky, k,, k,, = Coeficientes de concentragao de tenséo
M ,= Momento fletor alternado

T, = Momento torgor alternado

S, = Resisténcia a fadiga corrigida

M, = Momento fletor médio

T, = Momento torgor médio

S, = limite de ruptura do material

(6)
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Para o dimensionamento do eixo que integrara a bancada de testes, foi
assumido um comprimento inicial para o eixo. Foi utilizado o modelo de um
eixo bi-apoiado para o célculo inicial dos momentos fletores e torgores, aos
quais o eixo estaria sujeito. O modelo utilizado para o estudo estd mostrado na

figura 13.
F/2 F F/2

L./ /=
L

Figura 13 - Modelo utilizado para dimensionamento do eixo

Sendo F igual ao peso do disco de inércia e assumindo um comprimento
L inicial é possivel obter o diagrama de momento fletor para o eixo em questao.
O maximo valor obtido para o momento fletor € igual ao momento fletor

alternado M_,. O momento fletor médio neste caso ndo é considerado e vale

zero. O momento torgcor médio também ndo é considerado e pode ser
desprezado na equacao (6). Ja o momento torgor alternado foi assumido como
tendo a mesma magnitude do torqgue maximo fornecido pelo motor, ou seja,
com magnitude de 43,1 Nm. Em utilizacdo normal, ndo sera atingido este valor
maximo de torque. Assim, o eixo estd sendo superdimensionado e assim

caminha-se em dire¢do a seguranga.
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Os coeficientes de concentragdo de tensédo k,, k., k, e k, s&o

5o K fms
obtidos através de diagramas existentes para tal fim. Tais diagramas foram
consultados e os mesmos podem ser encontrados na referencia [8].

O material escolhido para o eixo é 0 ago SAE 1020 laminado a quente.

Tal material tem como limite de ruptura S,=379 MPa. Para o calculo da

resisténcia a fadiga corrigida foi utilizada a expressao a seguir:

S, =0504%k, -k, k, S, (7)
onde:

k= fator de correc¢éao devido a condi¢do superficial
k, = fator de correcdo devido ao tamanho

k, = fator de correcdo devido a confiabilidade

Todos estes fatores de corre¢ao sao explicados detalhadamente em [8],
e nao é escopo deste trabalho uma explicagdo mais detalhada destes fatores.
Assim apenas uma explicacao superficial sera feita a sequir.

O fator de correcdo devido a condi¢do superficial da pecga k, € calculado
pela seguinte expressao:

k,=A-S, (8)

Nesta expressdo, os coeficientes A e b possuem valores tabelados [8]
qgue dependem do processo de fabricagdo da peca. O eixo sera usinado, e para
este processo os coeficientes A e b tem valores de 4,51 e -0,265

respectivamente. Assim o fator de corre¢cdo devido a condi¢do superficial da

peca k, tem o valor de 0,95.
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O fator de corre¢do devido ao tamanho da pega k, € calculado pela

seguinte expressao:

—0,1133
N
ko= -4 9
b (7,62j (9)

Como pode ser percebido, o fator de correcdo k, depende do didmetro

do eixo d. Assim o processo ¢€ iterativo e deve-se assumir um valor inicial para
o diametro, que é o valor desejado para o dimensionamento. Felizmente a
convergéncia do resultado ocorre apos poucas iteragdes, facilitando o trabalho.

O fator de correcdo devido a confiabilidade k, tem valores tabelados

para cada nivel de confiabilidade [8]. Por se tratar de uma bancada de testes
experimentais, € desejavel que a confiabilidade seja a maior possivel. Assim, o
nivel de confiabilidade escolhido foi o de 99,9% de confiabilidade. Para este

nivel, o valor de k, obtido é de 0,659.

Assim, utilizando a equacdo (6) para o dimensionamento do eixo,
chegou-se a um eixo com didmetro minimo de aproximadamente 15 mm,
considerando um coeficiente de seguranca igual a 1.

Utilizando um fator de seguranca igual a 4, obtém-se um diametro
minimo do eixo de 24,5 mm. Esse valor de diametro é igual ao didametro do eixo
existente no veiculo original, o Volkswagen Gol, que liga a junta homocinética a
saida da caixa de cambio do veiculo.

O desenho do eixo projetado, ja com rebaixos para os mancais de

rolamento e rasgos para chavetas, pode ser visualizado na figura 14.
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Figura 14 — Desenho do eixo projetado

O eixo projetado pode ser visualizado na figura 15. Junto ao eixo estédo

colocados 0s mancais de rolamento e partes dos acoplamentos elasticos.

Figura 15 - Eixo projetado com mancais de rolamento e partes dos acoplamentos elasticos
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5.4- Dimensionamento dos Mancais de Rolamento

Os mancais de rolamento serdo montados no eixo apresentado na
secao anterior. O diametro interno dos rolamentos é de 25 mm. Considerando
a forca que estara sendo suportada pelos mancais e uma rotagéao de 500 RPM,
€ possivel estimar o numero de horas de vida dos mancais de rolamento. O

numero de horas de vida € obtido utilizando-se a expressao a seguir:

L= 10 (Ej (10)

"~ 60-n \ P
onde:
L =numero de horas de vida do mancal de rolamento
n = rotagdo do rolamento
C = Capacidade de carga dindmica do mancal de rolamento

P = forga radial aplicada ao mancal

Analisando o catalogo de rolamentos de uma carreira de esferas com
didmetro interno de 25 mm, encontra-se um valor minimo da capacidade de
carga dindmica de aproximadamente 14000 N. A for¢a P que sera considerada
tem valor de metade do peso do disco de inércia, ou seja, 122,5 N. A rotacao
assumida foi de 500 RPM, que é a rotagcdo maxima que a bancada ira possuir
em determinados testes. Como esse valor de rotacao ir4 operar somente por
um curto intervalo de tempo, pode-se dizer que o mancal estd sendo
superdimensionado. Utilizando estes valores na equacao (10), chega-se a um

valor de horas de vida muito elevado. Pode-se dizer que o rolamento tera
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praticamente uma vida infinita enquanto operando sob estas condigdes. Por se
tratar de uma bancada de testes, isto é perfeitamente viavel.
Na figura 16 é possivel visualizar um dos mancais de rolamento ja

montado no eixo.

Figura 16 - Mancal de rolamento

5.5- Dimensionamento das Chavetas

As chavetas possuem dimensbes normalizadas de acordo com o
didmetro do eixo. Para eixos com diametro entre 22 e 30 mm, a chaveta deve
possuir uma largura de 8 mm e uma altura de 7 mm. Apenas o comprimento da
chaveta deve ser dimensionado para que o mesmo suporte os esfor¢cos que
estardo atuando.

Para obter o comprimento minimo que a chaveta deve possuir, foi
avaliada a tensdo na qual a chaveta estaria sujeita. A forca que pode provocar

o cisalhamento da chaveta provém do torque fornecido pelo motor. Ja a area
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resistente da chaveta € numericamente igual ao produto da largura da chaveta
pelo seu comprimento. A tensao de cisalhamento é calculada por:

F
T=—

(11)

Esta tensdo deve ser menor do que a tensdao de escoamento ao
cisalhamento do material da chaveta. As chavetas serdo compostas de aco
SAE 1020. Ao final do dimensionamento chegou-se aos resultados
apresentados nas figuras 17 e 18. A figura 17 apresenta a chaveta do disco de
inércia e a figura 18 apresenta as chavetas que serdo colocadas nas pontas do
eixo. Estas chavetas de ponta de eixo servirdo para acoplar o eixo nos
respectivos acoplamentos do motor e no acoplamento elastico. O coeficiente
de seguranca adotado é bem elevado e pode-se ter maior confiabilidade de

gue nao havera problemas durante a realizagdo dos testes na bancada.

/9'5(’ ;g_ﬁk

+0,000
g -0,036

2458

+0,000
—0,0940
g

Figura 17 - Chaveta do disco de inércia
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Figura 18 - Chaveta de ponta de eixo

+0,000
—0.090
v

39



40

6- Projeto da Base da Bancada

Todos os componentes da bancada foram dispostos sobre uma base,
feita basicamente de vigas “U” soldadas entre si. Também foram utilizadas
chapas e barras de se¢édo quadrada para a confec¢ao da base da bancada.

Devido ao peso dos componentes, é necessario que a base seja rigida o
suficiente para que a mesma néo vibre excessivamente. Assim, foi tomado todo
o cuidado para que as soldas fossem bem feitas.

Para o suporte do man6metro que medira a pressao existente na linha
hidraulica do fluido de freio, foi projetada uma pegca que sera apresentada
posteriormente.

Uma visao geral da base da bancada esta ilustrada nas figuras 19 e 20.

Figura 19 - Vista geral da base da bancada de testes
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Figura 20 - Vista geral da base da bancada de testes

A base da bancada de testes tem dimensdes de aproximadamente 1m
de comprimento, 50 cm de largura e 35 cm de altura. Tendo como referéncia a
figura 19, o motor elétrico sera posicionado a esquerda, e a torre que suporta o
disco e a pingca de freio sera posicionada a direita da bancada, no apoio que
pode ser visto. O apoio localizado do lado esquerdo na figura 19 servira para o
suporte do cilindro mestre e também para o suporte da alavanca que sera
utilizada para acionar o sistema de freios. Ao centro, existe um vao, onde sera
posicionado o disco de inércia, e os mancais de apoio serdo fixados em uma
base composta de barras de secéo transversal quadrada que estdo mostradas

na figura 21.
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Figura 21 - Apoios dos mancais de rolamento

Toda essa estrutura metalica que compde a base da bancada de testes

serd também fixada a bancada existente no laboratério, através de parafusos.

6.1- Peca de Apoio do Manémetro

Para que o manbmetro possa ser posicionado adequadamente e
também inserido ao longo da linha hidraulica do fluido de freio, uma peca foi

projetada. A peca projetada é apresentada nas figuras 22 e 23.
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Figura 22 - Peca projetada para fixacio do manémetro
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Figura 23 - Peca projetada para fixacio do manémetro em corte
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Na figura 23, que mostra a pega em corte, € possivel observar o canal
por onde o fluido de freio ird passar, que tem didametro de 5 mm. Este canal
esta ligado ao outro canal, que possui a parede roscada para conexao de uma
valvula agulha. Sobre a valvula agulha é que sera posicionado o manémetro.

A peca fabricada estéd apresentada nas figuras 24 e 25, e 0 manGmetro
que sera utilizado inicialmente esta mostrado na figura 26. O man6metro possui
fundo de escala de 40 bar.

Na peca fabricada, € possivel visualizar a tubulagdo hidraulica do

sistema de freio ja montada.

Figura 24 - Peca de apoio do mandmetro
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Figura 25 - Peca de apoio do mandmetro

Figura 26 - Manometro

A funcao da valvula agulha é de fazer a drenagem do fluido de freio na
montagem do sistema e também de proporcionar a troca de manémetros. Isso

pode ser necessario para que se possa ter uma precisdo maior na leitura da
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pressdo da linha de fluido de freio. Podem ser colocados mandmetros com
diferentes fundos de escala, dependendo da necessidade de cada teste.
Assim, com a presenga da valvula agulha no sistema, basta trocar o
mandmetro e drenar o fluido de freio para que nao restem bolhas de ar na linha
hidraulica. A valvula que serd utilizada na bancada de testes é mostrada na
figura 27. Na figura € possivel observar o furo por onde o fluido de freio podera

ser drenado, para que nao existam bolhas de ar ao longo da tubulagao.

Figura 27 - Valvula agulha com dreno
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7- Montagem Final da Bancada de Testes

A etapa final deste trabalho foi a montagem da bancada. Todos os
componentes descritos anteriormente foram montados sobre a base da
bancada. O posicionamento de cada componente permite o correto
funcionamento do sistema de freios.

As figuras 28 e 29 ilustram a bancada de testes com todos os seus

componentes.

Figura 28 - Bancada de testes - vista frontal
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Figura 29 - Bancada de testes

A figura 30 ilustra o disco de inércia apoiado nos mancais de rolamento.
Pode-se também observar o posicionamento dos acoplamentos elasticos
utilizados para fazer a juncao dos eixos que compde a bancada.

Na figura 31 € possivel observar a montagem do mandémetro sobre a
valvula agulha e a peca de apoio apresentada anteriormente, na secao 6.1
deste trabalho. O man6metro posicionado desta forma sera capaz de medir a

pressao do fluido de freio na linha hidraulica.



Figura 30 - Disco de inércia, apoios e acoplamentos elasticos

Figura 31 - Conjunto mandmetro e valvula agulha
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A figura 32 mostra os componentes do sistema de freio ja
montados e prontos para serem utilizados. Pode-se visualizar o disco de freio,
a junta homocinética, o tubo flexivel e uma parte da tubulagédo da linha

hidraulica do sistema de freio.

Figura 32 - Componentes do sistema de freio montados

A figura 32 mostra a alavanca que sera utilizada para acionar o sistema
de freio a disco. A alavanca aciona o pistdo do cilindro mestre, que pressiona o
fluido de freio ao longo da tubulagao hidraulica do sistema de freio e aciona o

pistdo da pinga de freio.
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amada

Figura 33 - Mecanismo de acionamento do sistema de freios
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8. Conclusao

A bancada de testes foi montada e a proxima etapa consiste em
proceder alguns testes, verificar se existem problemas e assim corrigi-los,
analisar opgdes de melhoria da bancada. Como explicado anteriormente, essa
construgdo € um protétipo inicial que permitird uma analise mais apurada de
como a bancada se comporta. Com os possiveis ajustes e melhorias, pode-se
elaborar um procedimento de testes e assim comecar a analisar os dados
provenientes da utilizacdo da bancada e iniciar um estudo mais aprofundado
com o objetivo de relacionar algumas propriedades das pastilhas de freio com a
ocorréncia de ruidos. Com um maior entendimento dos fenbmenos envolvidos
da geracao de ruidos, podem ser desenvolvidas alternativas de solugao para o

problema.
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Anexo A — Dados do Motor Elétrico

e
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Diata: 230772006 23:4419

FOLHA DE DADOS

Motor trifasico de inducéo - Rotor de gaiola

Cliente
Linha do produta

Motores Elétricos Industriais - Motar Trifasico IPAS W21

Carcaca

Poténcia
Fregiéncia

Pdlos

Rotagdo nominal
Ezcorregamento
Tensdo nominal
Corrente nominal
Corrente de parida

21000

4 HP

CBOHZ

o4

1725

AT %

C 22003800440
©11,8/6,8355,80 A
o BBAMST 21443 A

Ipdln i h
Corrente a vazio CB,0003,4753,00 A
Conjugado nominal o 16,6 Mm
Conjugado de padida © 260 %
Conjugado maximo S 2B0 %
Categaria M
Classe de isolagao B
Elevagdo de ternperatura 1
Tempo de rotor blogueado 7 5 (guente)
Fator de servigo 1158
Redgime de servico =1
Temperatura amhiente o 40
Altitude . 1000m
Protegdo . P55
Massa aproximada © 30 kg
momento de inércia - 0,00918 kgm=
Mivel de ruido C A4 dBi)
Dianteiro Traseiro Carga Fator poténcia  Rendimento (%)
Ralamento B206 ZZ G205 ZZ 100% 0,80 835
Intervalo de lubrificagdo-- 7% 0,73 830
Quantidade de graxa - a0% 0,61 a2.0
Executor: Yerificada:

Versdo




Anexo B — Curvas do Motor Elétrico
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Anexo C — Curvas de Desempenho do Motor Elétrico

[

Mo

Data: 237702006 23:53:498

CURVAS CARACTERISTICAS EM FUNGCAQ DA POTEMCIA
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hotor trifasico de indugdo - Rotor de gaiola

' ] ' )
] 7]
a0 % 0,9 =] 20 &
| 2
4—'—'_'_'_'_'_ -—_: = 1w
g0 08 A 40 8
FE R B0 2
&
B0 0.6 / g0
S0 055 i =7 =100
3 o
a0i04 116 o
/ E g
— E @
o1 317 3
iR f | T E 5
= s 3
X ap IE| =R )
o B R E 5]
E (=3 — | E o
is = % 3 &%
51 = 34 =
154 L 3 i
aF m il f el aan el il da it o
o 10 20 30 40 &0 BO YO 8O 90 100 110 120 130
Poténcia fornecida em relagdo 4 nominal (%)
Cliente

Linha do produta

. Motores Elétricos Industriais - Motor Trifasico IP55 W21

Poténcia

Carcaca

Rotagdo nominal
Fregiéncia
Tensdo nominal
Classe de isolagdo
Carrente naminal

. 4 HF Ipdln A

- 1o0L Renime de servigo © 51

c 17248 Fatar de servico 115

c BOHz Categoria By

o 22003807440 Conjugado de parida 260 %
Conjugadao magimo 280 %

. B
S11,806,835,00 A

Opcionais:

Executor:

Yerificadao:

Yarsdo




Anexo D — Curvas de Conjugado e Corrente do Motor Elétrico

5]

Ma.

Data: 230772006 23:54:48

Wlotor trifasico de indugdo - Rotor de gaiola

CURVAS CARACTERISTICAS EM FUNCAQ DA ROTACAC

Carrente nominal

©11,8/6,83/5,90 A

a0 o 5 100 m
E o
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= C Eare 3 3
e S8 f 3 70z
E F = 3
E r g g.
% 3.0 : x E 6,0 3
2 2 H : : 50 g
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el o ] :
o C E
a§ 2.0 5 E 4ID g
i F 3 =
& ke b 4§ 30 3
= E \ 3 =)
() C =
e 1 1 5 20
1] L 3
£ : \\E
£ 05 E 3 1.0
Bl \%
= D,D WTETRTERTE [XRRTINNN] FERUTERRTE SNRTRRRTYL ARTRRRTRRE STRRUTRNN] [RRRRTRUT] RRTTIRRRTY ARRTRRRTHE ARTRATIN D,D
il 10 20 30 40 50 g0 70 a0 80 100
Rotagdo em relagdo a8 rotagdo sincrona (%)
Cliente ;
Linha do produto © Motores Elétricos Industriais - Motor Trifasico IPS5 W21
Poténcia T 4HP Ipdln HE5
Carcaca > 100L Regime de serico © 51
Rotagdo nominal 21725 Fatar de serico 2114
Fregiéncia . B0 Hz Categoria By
Tensdo nominal C 22003807440 Conjugado de partida 260 %
Classe de isolagdo : B Conjugado maximo 280 %

Opcionais:

Executar:

Yerificada:

Varsdn




